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Повна енергія рухомого газу як сума по-
тенціальної, кінетичної та внутрішньої енергій 
визначається такими параметрами потоку, як 
тиск, швидкість і температура. В політропічно-
му процесі розширення газу, який характерний 
для магістральних газопроводів, підвищення 
температури газу призводить до збільшення 
його питомого об'єму і лінійних швидкостей 
потоку. Зростання лінійних швидкостей газу в 
трубопроводі і пов'язане з ним зростання тур-
булентних пульсацій викликало збільшення 
гідравлічних втрат енергії на виконання роботи 
силами внутрішнього тертя потоку і зростання 
дисипативних втрат енергії. Таким чином, збі-
льшення внутрішньої енергії газу в газовому 
потоці призводить до зростання загальних гід-
равлічних втрат енергії. 
Підвищення потенціальної енергії газу на 
компресорних станціях неможливе без одноча-
сного зростання його внутрішньої енергії в про-
цесі політропічного стискання газу в компенса-
торах. Тому, з метою зменшення гідродинаміч-
них втрат енергії, при русі газу в лінійних діля-
нках газопроводу здійснюють охолодження  
газу після компримування. Зменшення темпе-
ратури перекачуваного газу призведе до скоро-
чення гідравлічних втрат енергії в газопроводі, 
що в кінцевому рахунку спричинить економію 
паливного газу, який витрачається на перекачу-
вання. Однак, на охолодження газу також ви-
трачається певний обсяг енергії. Очевидно, що 
збільшувати глибину охолодження газу доціль-
но до тих пір, поки сумарні затрати енергії на 
перекачування газу і його охолодження будуть 
зменшуватися. Отже, мінімум сумарних енер-
гозатрат на перекачування газу і його охоло-
дження відповідає оптимальній температурі 
охолодження газу. 
Завдання щодо визначення оптимальної 
температури охолодження газу відноситься до 
класу задач на відшукання глобального екстре-
муму функції мети, яка є функцією багатьох 
змінних. Однак такий підхід може бути вико-
ристано, якщо визначається оптимальна темпе-
ратура охолодження для газопроводу звичайної 
конструкції. У випадку складної системи, в якій 
газопроводи з'єднані між собою міжнитковими 
перемичками, з різною кількістю компресорних 
станцій на різних нитках, побудова функції ме-
ти викликає серйозні труднощі. Тому більш 
простим підходом слід вважати метод чисель-
ного перебору варіантів. Цей метод полягає в 
тому, що для складної газотранспортної систе-
ми визначають потужність кожної КС при різ-
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них глибинах охолодження газу. Відтак розра-
ховуються затрати енергії для досягнення даної 
глибини охолодження.  
Пропускна здатність системи трансконти-
нентальних газопроводів визначається пропус-
кною здатністю лінійних ділянок і продуктив-
ністю компресорних станцій. Для визначення 
пропускної здатності системи вибрано метод 
характеристик. Характеристика кожної з ліній-
них ділянок газопроводів одержана на основі 
основного рівняння газопроводів, яке може бу-
ти записане у вигляді (1) 
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Виходячи з (1), характеристику лінійної 
дільниці можна подати у вигляді 
,222 QCPP ijkn                       (2) 
де ijC  – сталий коефіцієнт для і-тої дільниці  
j-го газопроводу. 
Характеристику кожної з компресорних 
станцій, на яких працюють повнонапірні нагні-
тачі, з’єднані за паралельною схемою, можна 
записати на основі характеристики окремого 
ГПА в двочленній формі [2, 3] 
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де:   – ступінь стискання агрегату; BQ  –  
об'ємна продуктивність ГПА при умовах входу 
в машину; а, b – сталі коефіцієнти, які можуть 
бути знайдені за паспортними або реальними 
характеристиками агрегата. 
Використовуючи рівняння характеристики 
ГПА в формі (3) і переходячи до комерційної 
продуктивності компресорної станції, на якій 
працює паралельно r агрегатів, можна подати 
характеристику КС у вигляді 
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стандартні умови. 
Рівняння характеристики КС в формі (4) 
можна записати для кожної компресорної стан-
ції кожного з газопроводів, що входять до сис-
теми, а рівняння (2) - для кожної лінійної діль-
ниці. При цьому вважається, що всі міжниткові 
перемички між газопроводами системи закриті. 
В результаті отримаємо систему рівнянь, за 
якими можна визначити пропускну здатність 
кожного з газопроводів, що входять до складу 
системи. Розв'язок системи має вигляд (5): 
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де: n – кількість KС на j-тому газопроводі сис-
теми. 
Сумарна пропускна здатність системи при 
закритих міжниткових перемичках визначаєть-
ся як 
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Тепловий режим газопроводу тісно пов'я-
заний з гідравлічним, оскільки внутрішня і по-
тенціальна енергія в складовими частинами по-
вної енергії газу. Тому абстрактно розглядати 
динаміку зміни температур газу в газопроводі 
без впливу гідравлічних втрат енергії некорек-
тно. З іншого боку, врахування диссикації по-
тенціальної і внутрішньої енергії в газовому 
потоці призводить до складних математичних 
моделей, за якими неможливо одержати прийн-
ятні розв'язки. Тому найбільш ефективним ме-
тодом досліджень слід вважати ітераційний ме-
тод. 
Зміна температур реального газу по дов-
жині газопроводу має два причинних фактори: 
теплову взаємодію трубопроводу  з навколиш-
нім середовищем і вплив внутрішніх ефектів, 
до яких, в першу чергу, слід віднести ефект 
Джоуля-Томпсона. Зовнішнім мірилом темпе-
ратурних процесів у газопроводі і пов'язаних з 
ними гідравлічних втрат енергії можна вважати 
середню температуру газу на лінійній дільниці 
газопроводу. Вона визначається зовнішнім теп-
лообміном і величиною гідравлічних втрат ене-
ргії при розширенні газу. Для її визначення за-
пропонована наступна розрахункова схема, яка 
реалізується для кожного з газопроводів систе-
ми з номером  і та для кожної лінійної дільниці 
з номером j. Вважається, що температура на 
вході першої КС і комерційна продуктивність 
газопроводу відомі. 
Робочий тиск і температура на виході ком-
пресорної станції, що розміщена на початку 
лінійної дільниці, визначаються із залежностей: 
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де: m – показник політропи стискання газу на 
КС; ij  – ступінь  стискання газу на КС,  який 
визначається з  її характеристики. 
В початковому наближенні середню тем-
пературу газу в i-тій лінійній дільниці j-того 
газопроводу можна знайти за формулою  
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де: грT  – температура ґрунту в непорушеному 
тепловому стані;  s – номер ітерації. 
Температуру ґрунту в непорушеному теп-
ловому стані Т може взяти середньою для даної 
дільниці на основі вимірювань, або розрахувати 
за формулою, одержаною на основі обробки 
статистичних даних для території України за-
лежно від сезону [5] 
Фізико-технічні проблеми транспорту та зберігання енергоносіїв 
 
 45 ISSN 1993—9868.  Нафтогазова енергетика.  2011.  № 2(15) 
 
,),165(
180
sin6,39,6 Ct oГР  

     (9) 
де t – календарний час в добах починаючи з 
1.01. 
При відомій середній температурі і почат-
ковому тиску можна знайти в початковому на-
ближенні тиск в кінці лінійної дільниці, тобто 
на вході в наступну компресорну станцію: 
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де λ – коефіцієнт гідравлічного опору газопро-
воду, який при відомій продуктивності може 
бути знайдений за критерієм Рейнольдса 
Тепер для уточнення середньої температу-
ри врахуємо вплив ефекту Джоуля-Томпсона. 
Тоді одержимо: 
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де D – коефіцієнт ефекту Джоуля-Томпсона. 
Уточнюємо середній тиск: 
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Після  уточнення  середньої  температури 
газу на дільниці повертаємося до уточнення 
тиску на вході наступної КС за формулою (10) і 
знаходимо температуру газу на вході цієї КС 
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Ітераційний процес продовжується до тих 
пір, поки не буде досягнуто із заданим ступе-
нем точності збіжності кінцевих тисків на сусі-
дніх ітераціях. 
Після досягнення заданої точності перехо-
димо до розрахунку  режиму роботи КС.  Для 
цього характеристики обладнання КС  задава-
лися у вигляді [1,2]: 
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де: 210 ,,,,,, CCC  – сталі коефіцієнти, 
що визначаються за характеристиками нагнітача; 
n  – відносні оберти ротора нагнітача;  
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1  – приведена індикаторна потуж-
ність. 
Якщо відомі тиск і температура на вході 
КС, то об'ємна продуктивність при умовах входу 
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Тоді з першого рівняння (12) визначається 
ступінь стискання газу при номінальних обер-
тах ротора. Тиск на виході КС 
jBIijjHI PP ,1,1     .              (15) 
Якщо   в   (15)   6,7,1  jHіP  МПа,   то   
приймають   6,7,1  jHіP МПа і з (13) визнача-
ють відносні оберти ротора: 
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Тепер індикаторна приведена потужність 
визначається з другого рівняння системи (13) і 
відтак розраховується  індикаторна, ефективна 
потужність агрегату і загальна потужність КС: 
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При охолодженні газу на КС на глибину 
t  температура на виході становитиме 
tTT HIJHIJ   .                  (18) 
Тоді у відповідності до (12) зменшиться 
середня температура газу на дільниці і згідно з 
(10) зросте тиск на вході наступної КС. Це при-
зведе до зменшення об'ємної продуктивності КС 
за умов входу в агрегати і до зменшення приве-
деної індикаторної потужності КС. Отже, охо-
лодження газу на КС призводить до зменшення 
енергетичних затрат на перекачування газу. 
Розрахунок охолодження газу на КС мав за 
мету визначення затрат енергії, необхідної для 
досягнення заданої глибини охолодження. Ви-
хідними даними для розрахунку слугують тех-
нічна характеристика апарату повітряного охо-
лодження даного типу, фізичні властивості га-
зу, комерційна його витрата і умови надхо-
дження газу для охолодження. Температура 
повітря на вході в охолоджувач газу прийма-
ється рівною температурі навколишнього сере-
довища в залежності від сезону (календарного 
часу), яка береться по даних гідрометеорологі-
чної служби. 
Кількість паралельно працюючих АПО га-
зу визначається за відомою з технічної характе-
ристики паспортною пропускною здатністю 
апарату [4] 
,
паспQ
Q
r                            (19) 
де: Q – продуктивність газопроводу; 
паспQ  – паспортна пропускна здатність 
АПО. 
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Число паралельно працюючих АПО заок-
руглюють до найближчого цілого 0r  і уточню-
ють витрату газу через один апарат: 
.
0
1 r
Q
Q                           (20) 
Тоді температурний перепад по газу на 
АПО першого ступеня охолодження може бути 
визначений з рівняння (4) 
mmГ
ГГ
W
kF
cth
WWW
t
tW
2
111
0
11




,    (21) 
де: 0,WWГ  – водяні еквіваленти відповідно 
газу і холодоагенту; 
mW  – змішаний водяний еквівалент; 
.
4111
2
0 рГГm WWWWW







      (22) 
Температура газу на вході в лінійну діль-
ницю газопроводу 
Гннij tTT   ,                  (23) 
де HT  – температура газу після комприму-
вання. 
Для другого і наступних ступенів охоло-
дження перепад на АПО визначають також за 
(17), приймаючи температуру газу  на вході в 
кожен наступний ступінь рівною температурі 
газу на виході з попереднього. 
Потужність вентилятора кожного ступеня 
АПО не залежить від параметрів режиму робо-
ти і визначається паспортними даними АПО. 
Тому за наявності r паралельно працюючих 
АПО, які охолоджують газ в S ступенів, загаль-
на потужність системи охолодження складе: 
,00 srNN пасп                    (24) 
де: паспN  – паспортна потужність вентилято-
ра одного АПО. 
Таким чином, для заданої глибини охоло-
дження газу визначались затрати енергії на 
охолодження газу, які разом із затратами енер-
гії на перекачування складали загальний енер-
гетичний баланс системи. Мінімум сумарних 
енергетичних затрат відповідав оптимальній 
температурі охолодження газу. 
На основі викладених розрахункових схем 
створено алгоритми і програми розрахунків 
технологічних процесів транспорту газу по сис-
темі газопроводів Уренгой-Помари-Ужгород-
Союз-Прогрес, які дозволяють оптимізувати 
температурний і гідравлічний режими з точки 
зору мінімуму енергетичних затрат на перека-
чування.  
В результаті розрахунків, виконаних в діа-
логовому режимі, одержана інформація про 
кількість працюючих АПО і схему їх роботи, 
температури газу і повітря до і після охоло-
дження. 
Результати розрахунків у вигляді графіка 
наведено на рис. 1. 
Аналіз результатів свідчить, що при гли-
бині охолодження газу, однаковій для всіх КС і 
рівній 2 град, загальна потужність працюючих 
ГПА зменшується на 4,9%. Збільшення глиби-
ни охолодження до 4 град призводить до еко-
номії потужності на 9,1% , при глибині охоло-
дження 10 град – на 15,2%  Зівставлення енер-
гетичних затрат на привод вентиляторів АПО 
дає підстави зробити висновок, що оптималь-
ною глибиною охолодження слід вважати  
6 град. 
Крім того, виконано розрахунки для варіа-
нтів, коли охолодження здійснюється на почат-
кових 6 КС, а на решта охолодження відключе-
но і навпаки. В першому випадку економія по-
тужності на перекачування складав 5,35%, а в 
другому – 13,05%. Отже, більш ефективним 
варіантом, з точки зору економії енергозатрат, є 
варіант з охолодженням газу на кінцевих КС. 
Тому до системи охолодження газу на кінцевих 
 
Рисунок 1 –  Затрати потужності на перекачування газу залежно від глибини охолодження 
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KС системи в плані надійності експлуатації не-
обхідно ставити більш високі вимоги. 
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